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离心式空调冷水机组粒子阻尼减振设计
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摘要  针对离心式空调冷水机组的振动噪声问题，采用粒子阻尼技术进行减振降噪研究。首先，对振动特性进行分

析，了解机组各结构振动情况以及振动传递路径；其次，建立有限元模型进行动力学分析，对空调机组进行模态分

析，研究机组的振动敏感点，获得粒子阻尼器的最佳安装位置；然后，基于离散元法，设计冷水机组粒子阻尼器，比较

最优粒子材质、粒径以及阻尼器不同布置方案的耗能值，得到最佳配置方案；最后，搭建实验台对所提方案进行验

证。结果表明：冷水机组在 386 Hz 下，采用阻尼器最优方案时，压缩机机脚振动减少了 4.89 dB，筏架振动减小了

9.29 dB；在 300 Hz 下，压缩机振动减少了 4.74 dB，筏架振动减少了 11.39 dB，符合预期目标。笔者将粒子阻尼技术

应用于空调冷水机组的振动控制中，为空调冷水机组的减振研究提供了新方法，具有重要的工程意义和应用价值。
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引  言

离心式冷水机组是冷源的主要形式，广泛应用

于工业生产中的各个行业，在制冷方面有着重要的

贡献［1‑2］。冷水机组作为空调系统的重要组成部分，

其产生的振动会带来辐射噪声，严重时会影响设备

安全稳定运行［3‑4］。因此，关于冷水机组振动问题的

关注度越来越高。目前，常用的冷水机组减振方法

主要有改变冷水机组整机底座结构形式、抑制振源

强度以削减振动，或者在振源底部加装弹簧、橡胶、

隔振器等隔振材料［5‑8］。然而，以上方式均存在相应

不足。例如，弹簧、橡胶等存在工作温度范围窄、热

传导通路堵塞等问题，且隔热设计困难，同时易老

化、不耐油，需要定期检查更换。隔振器则存在设计

参数难以调节的问题，容易导致结构不稳定，影响冷

水机组体积参数。

粒子阻尼技术是一种将粒子材料填充到机构的

内部或附加腔体中以进行振动衰减的被动技术。当

机构振动时，粒子之间以及粒子与机械部件之间的

摩擦和碰撞消耗了机构的振动能量，从而达到减振

的目的［9‑10］。该技术具有减振效果好、耐高温、环境

适应性好、附加质量要求小和对机构形式改动小等

优点［11‑14］，适用于冷水机组类型的狭小空间。鉴于

粒子阻尼器的这些优势，其在机械工程、航空航天、

电机电器等领域得到了广泛应用。

笔者将粒子阻尼技术应用于离心式空调冷水机

组的减振研究。首先，对机组进行振动测试，了解机

组整机振动情况；其次，对机组进行模态分析，研究

机组的振动敏感区域，获得粒子阻尼器的最佳安装

位置；然后，对机组进行离散元建模，比较阻尼器的

不同粒子材质和粒径耗能值，得到最优粒子配置方

案；最后，通过实验验证阻尼器的实际减振效果。

1 离心式空调冷水机组振动分析

1.1　振动测试　

对机组进行振动分析，在机组以额定工况（激励

频率为 386 Hz）运行时，取机组压缩机至筏架共 24
处测点布置加速度传感器，方向为垂向。图 1 为冷

水机组测点位置示意图，表 1 为冷水机组频谱总有

效值。

综合分析数据可知，图 1（a）中，测点 1#1 的响应

比测点 1#2 的响应大，即压缩机左半部分连接管道
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一侧的振动大于右半部分。压缩机机脚测点动态响

应曲线如图 2 所示。测点 5#1 处动态响应较小，测

点 1#3 和 4#3 处动态响应较大，其原因在于 5#1 处

附近的压缩机壳体与管道连接，局部刚度得到加强，

且通过管道传递一部分振动，因而 5#1 处动态响应

较小。

测点 1#1、1#2 处的动态响应较压缩机机脚更

大，原因是压缩机机脚与支撑板通过螺栓固定，且激

励源为压缩机内部的转子激励和流体的脉动激励，

而压缩机顶部无额外辅助支撑，因而顶部振动较

大。因此，可对顶部结构进行加强或者增大结构阻

尼以减弱振动。

筏架动态响应曲线如图 3 所示。关于筏架的垂

向振动分布总体特性方面，位于压缩机正下方的筏

架底层的响应最大，远离压缩机的筏架底层响应较

小。对比筏架顶层 7#3 处和筏架底部 8#2 处，筏架

顶层响应比底部大。对比压缩机和管路的动态响

应，整个机组中筏架的动态响应较小，整机振动从上

至下呈减小趋势。

1.2　振动传递路径　

由上述分析可知，机组的振动传递主要有 2 个

路径：①压缩机→压缩机支撑架→蒸发筏器、冷凝器

→蒸发器、冷凝器支撑架→筏架→隔振器→平台；②
压缩机→管路→蒸发器、冷凝器→蒸发器、冷凝器支

图 1　冷水机组测点位置示意图

Fig.1　Diagrams of measuring point locations of water chiller

表 1　冷水机组频谱总有效值

Tab.1　Total effective values of frequency spectrum of 
water chiller

测点

1#1
1#2
1#3
4#1
4#2
4#3
5#1
5#2
5#3
6#1
6#2
6#3
7#1
7#2
7#3
8#1
8#2
8#3
9#1
9#2
9#3
10#1
10#2
10#3

加速度有效值/(m·s‑2)
0~12 kHz
5.462 57
5.586 49
3.113 80
5.515 76
5.991 55
4.882 16
3.010 24
3.650 67
2.800 56
2.485 56
2.690 82
3.028 83
1.659 41
1.341 79
0.838 56
0.649 89
0.676 67
1.077 99
0.565 25
0.653 02
1.087 16
0.413 94
0.758 19
0.596 54

0~10 kHz
3.301 95
2.925 26
2.554 69
3.308 58
3.291 86
2.725 88
1.693 46
2.013 36
1.231 17
1.497 05
1.870 55
1.041 10
1.249 52
0.886 67
0.723 56
0.540 70
0.527 03
0.719 94
0.403 55
0.596 84
0.720 53
0.384 92
0.492 63
0.420 65

图 3　筏架动态响应曲线

Fig.3　Dynamic response curves of the raft

图 2　压缩机机脚测点动态响应曲线

Fig.2　Dynamic response curves of compressor foot measur‑
ing points
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撑架→筏架→隔振器→平台。冷水机组振动传递路

径如图 4 所示。

2 离心式冷水机组模态

2.1　压缩机模态　

为明确阻尼器的具体安装位置，对压缩机和机

组筏架进行模态分析，研究压缩机和筏架的振动敏

感区域。通过在振动敏感区域布置粒子阻尼器，以

更好地实现减振降噪。对压缩机进行模态分析，提

取压缩机结构的前 6 阶模态，表 2 为压缩机模态频

率，图 5 为压缩机模态振型图。

由图可知，压缩机第 1、2 阶模态振型主要为压

缩机上部的弯曲、变形；第 3、4 阶模态振型为压缩机

中部和压缩机支架的弯曲、变形；第 5、6 阶模态振型

为压缩机支架的弯曲、变形。

结合上文关于压缩机的振动分析可知，压缩机

顶部左半部分 1#1 处（连接管道侧）的变形较大，该

区域在受到激励时振动幅值较大；而右半部分 1#2
处的变形较小，受到激励时该处振动幅值较小。模

态计算的结果和实测的振动加速度响应结果吻合。

综上，压缩机顶部左半部分、压缩机支撑板为振

动敏感区域，受到激励时该处振动较大，须在该区域

安装粒子阻尼器。

2.2　筏架模态分析　

对筏架进行模态分析，用质量点简化、代替筏架

上端的冷凝器、蒸发器，对筏架下端与隔振器连接的

位置进行固定约束。计算得到前 6 阶的筏架模态频

率如表 3 所示，图 6 为筏架模态振型图。由图可知，

机组筏架的第 1 阶表现为左、右两边的中间部分弯

曲；第 2 阶表现为左、右两边的边角部位弯曲，其中

靠近压缩机的一侧弯曲幅度较大；第 3 阶表现为左、

右两边的边角部位弯曲，其中远离压缩机的一侧弯

曲幅度较大；第 4、5 阶表现为筏架左、右两边的弯曲

扭转；第 6 阶表现为筏架一侧弯曲，一侧扭转。

表 3　筏架模态频率

Tab.3　Raft modal frequencies

模态阶数

频率/Hz
1

136.1
2

196.7
3

199.1
4

241.9
5

262.3
6

323.4

图 4　冷水机组振动传递路径

Fig.4　Vibration transmission path of water chiller

图 6　筏架模态振型图

Fig.6　Shape diagrams of raft modal 

表 2　压缩机模态频率

Tab.2　Compressor modal frequencies

模态阶数

频率/Hz
1

51.4
2

173.8
3

334.4
4

479.2
5

509.5
6

525.3

图 5　压缩机模态振型图

Fig.5　Shape diagrams of compressor modal
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3 冷水机组粒子阻尼器耗能分析

3.1　离散元模型建立　

离散元耗能计算主要分为粒子力链的断裂和重

组，采用 Hertz‑Mindlin 软球模型计算粒子力链在断

裂重组时法向和切向的接触。当两个粒子接触时，

两者之间的相对运动分解为法向运动和切向运动。

其中，法向运动可简化为弹簧阻尼元件，切向运动可

简化为弹簧阻尼和滑动摩擦的合力。图 7 为冷水机

组阻尼粒子离散元模型。图中：kn1 为粒子 i与粒子 j

在接触模型中的法向弹性系数；kn2 为粒子与阻尼器

壁的法向弹性系数；k s1 为粒子 i和粒子 j接触模型中

的切向弹性系数；k s2 为粒子与阻尼器壁的切向弹性

系数；cn1 为粒子 i和粒子 j接触模型中的法向阻尼系

数；cn2 为粒子与阻尼器壁的法向阻尼系数；c s1 为粒

子 i和粒子 j接触模型中的切向阻尼系数；c s2 为粒子

与阻尼器壁的切向阻尼系数。

粒子与单元之间的法向力 F nij为

F nij =
ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

kn1δn1 + 2ζ1
mimj

mi + mj

kn1δn1 ( 粒子‑粒子 )

kn2δn2 + 2ζ2 mikn2δn2 ( 粒子‑阻尼器壁 )
（1）

ì
í
î

ïï

ïï

δn1 = ri + rj - || Pi - Pj ( 粒子‑粒子 )

δn2 = ri - l ( 粒子‑阻尼器壁 )
（2）

其中：δn1、δn2 分别为粒子与单元间的法向重叠量（粒

子 i和粒子 j或粒子与阻尼器壁）；mj为接触模型中

粒子 j的质量；ζ1、ζ2 为粒子与单元间的阻尼比；ri为

粒子 i的半径；rj为粒子 j的半径；Pi为粒子 i的球心

位置；Pj为粒子 j的球心位置；l为粒子 i的球心与阻

尼器壁间的距离。

粒子与单元之间的切向力 F sij为

F sij =
ì
í
î

ïï

ïïïï

-μ1F nij δ s1 / || δ s1 ( 粒子‑粒子 )

-μ2F nij δ s2 / || δ s2 ( 粒子‑阻尼器壁 )
（3）

其中：μ1、μ2 为粒子与单元之间的阻摩擦因子（粒

子‑粒子、粒子‑阻尼器壁）；δ s1、δ s2 为粒子与单元之间

的切向位移。

3.2　粒子阻尼器耗能原理　

粒子与粒子之间通过接触力形成力链，进而

形成力链网格，构成了粒子集合支撑外界载荷的

力学基础。同时，在振动传递的过程中，力链随着

振动的变化不停地断裂重组，导致振动传递的能

量发生耗散。一部分是阻尼器内粒子与单元间由

于力链断裂重组所消耗的能量 E1，另一部分是由

于振动过程中力链变化引起的粒子与单元间摩擦

所消耗的能量 E2。

力链在断裂和重组过程中，粒子与集合间在 t

时刻所消耗的能量为

E 1 =

ì

í

î

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

mimj ( 1 - χ 2
1 ) || L 1

2
3

2 (mi + mj )
  ( 粒子‑粒子 )

miM ( 1 - χ 2
2 ) || L 2

2
3

2 (mi +M )
  ( 粒子‑阻尼器壁 )

（4）

E 2 =
ì
í
î

ïï
ïï

μ1F nij δ s1 ( 粒子‑粒子 )
μ2F nij δ s2 ( 粒子‑阻尼器壁 )

（5）

其中：χ为粒子集合间以及粒子与阻尼器壁间力链

恢复系数；L为力链长度；m为粒子质量；M为阻尼

器质量；μ为摩擦因数；δs为切向位移。

则离散单元粒子集合耗散的总能量 E为

E= ∑
i= 1

N

E 1 + ∑
i= 1

N

E 2 （6）

粒子集合在振动传递的过程中耗散的能量与

粒子的质量、数量、恢复系数以及粒子间的相对位

移等有关，而这些参数是由粒子材质、粒径、阻尼器

内部粒子填充率等因素决定。基于此，笔者针对离

心式空调冷水机组中采用的粒子阻尼器开展研究，

研究粒子参数对机组振动传递的影响，寻找最优的

粒子参数。

图 7　冷水机组阻尼粒子离散元模型

Fig.7　Discrete element model of damping particles for water 
chillers
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4 粒子阻尼器最优参数分析

4.1　粒子阻尼器设计　

根据上文对机组振动分析和模态分析结果，

结合压缩机的外形特点，考虑到粒子阻尼器安装

后的稳定性，笔者在压缩机的上表面安装 J1 型、

J2 型粒子阻尼器（尺寸分别为 120 mm×60 mm×
500 mm 和 110 mm×60 mm×500 mm），在压缩机

机脚和压缩机支撑板间串联 1 个 J3型和J4 型阻尼器

（尺寸分别为 165 mm×150 mm×50 mm和250 mm×
150 mm×50 mm），在 筏 架 部 分 安 装 型 号 为

F1 型、F2型  、F3型  （尺寸分别为 90 mm×80 mm×
50 mm、120 mm×60 mm×500 mm 和 240 mm×
80 mm×50 mm）的粒子阻尼器，机组粒子阻尼器布

置方案如图 8所示。

4.2　最优材质研究　

以冷水机组激励频率（300 和 386 Hz）作为输

入，振幅设定为冷水机组阻尼器安装位置各节点最

大的位移，对粒子阻尼器不同参数耗能进行仿真分

析。粒子粒径取 2 mm，阻尼器自然填充。

粒子材质是影响粒子阻尼器减振效果的一大因

素，粒子密度决定着粒子在碰撞时力链的大小，恢复

系数则决定着粒子碰撞后力链断裂重组的频率。笔

者主要研究铝基粒子、铁基粒子和钨基粒子，图 9 为

阻尼器不同材质粒子示意图。

统计不同的粒子材质在机组不同转频下的力链

大小，表 4 为不同转频下各粒子力链。由表 4 可知，

转频越高，钨基粒子的力链越大，而铝基粒子和铁基

粒子的力链越小。这说明粒子与粒子之间的力链与

粒子材质的密度关系不大，而与粒子间碰撞后粒子

材质的恢复系数 e有关。 e越大，粒子在发生碰撞

后，力链断裂重组的能力越强，与其他粒子形成力链

的机会越多；e越小，粒子碰撞后力链断裂重组的能

力越弱，与其他粒子形成力链的几率则越小。这说

明恢复系数 e决定着粒子力链的断裂重组能力，力

链断裂重组影响粒子的耗能。

图 10 为不同材质下粒子力链，在转频 300 Hz
时，钨基粒子的力链低于铝基和铁基粒子。然而，当

转频升至 386 Hz 时，钨基粒子的力链增大，说明低

频下钨基粒子密度过大，粒子之间的相对运动少，粒

子力链间断裂与重组现象尚未出现。

图 8　机组粒子阻尼器布置方案

Fig.8　Layout scheme of chiller particle damper

图 9 阻尼器不同材质粒子示意图

Fig.9　Diagrams of particles made of different materials of 
dampers

表 4　不同转频下各粒子力链

Tab.4　Force chains of different particles under different 
frequencies

转频/Hz
300
386

铝基粒子/N
1.168 2
0.907 4

铁基粒子/N
2.763 7
2.053 1

钨基粒子/N
1.030 8
2.156 8

图 10 不同材质下粒子力链

Fig.10　Force chains of different material particles
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图 11 为不同转频下各材质粒子耗能。分析可

知，钨基粒子的耗能最大，铁基粒子次之，铝基粒子

能耗最小。因此，最终选用钨基粒子作为冷水机组

粒子阻尼器的最终材质。

4.3　最优粒径研究　

粒子粒径是影响阻尼器耗能的主要因素。粒径

的选择与阻尼器的几何结构以及激励条件有关，在

一定的形状、填充空间以及激励条件下，粒径需要根

据具体情况进行计算分析。笔者选择粒径为 1、2、
3、4 和 5 mm 的粒子进行研究，粒子材质为钨基粒

子，图 12 为阻尼器粒子粒径示意图。

机组运行时，带动粒子阻尼器振动，阻尼器内阻

尼粒子伴随着力链的不断断裂和重组，消耗振动能

量形成阻尼效应，从而达到抑制机组振动的作用。

图 13 为不同粒径在转频 386 Hz 下的力链，其中，不

同颜色表示力链大小，蓝色表示力链较小，绿色表示

力链适中，红色表示力链较大。

在转频为 386 Hz 时，统计不同粒径下各阻尼

器的耗能，各阻尼器在不同粒径下的耗能趋势如图

14 所示。分析可知，小粒径粒子表面积相对较小，

与周围粒子形成的总力链增加，但单个小粒经的粒

子与周围的粒子形成的力链总数则会减少。相反，

大粒径粒子表面积相对较大，与周围粒子集合形成

的总力链越少，而单个大粒径的粒子形成的力链则

会增大。此外，由图 13 也表明，粒径越大，粒子运

动更激烈，粒子集合中力链越大。粒子阻尼技术通

过粒子力链之间不断的断裂和重组消耗着冷水机

组带给阻尼器的能量，从而实现机组减振。因此，

对各阻尼器粒子粒径的选择需要结合阻尼器本身

进行分析。

5 粒子阻尼最优配置下减振实验

为验证最优参数下粒子阻尼器的减振效果，对

机组进行振动实验，图 15 为现场测试图。

图 11　不同转频下各材质粒子耗能

Fig.11　Energy consumptions of different particles under dif‑
ferent frequencies

图 12　阻尼器粒子粒径示意图

Fig.12　Diagram of damper particle size
图 14　各阻尼器在不同粒径下的耗能趋势

Fig.14　Energy dissipation trends of each damper under dif‑
ferent particle sizes

图 13　不同粒径在转频 386 Hz下的力链

Fig.13　Force chains of different particle sizes at 386 Hz
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分别在压缩机机脚与机组机脚位置各取 2 个关

注区域布置加速度传感器，在压缩机机脚布置测点

1 与测点 2，整机机组机脚布置测点 3 与测点 4。图

16 为阻尼器安装示意图，具体指标如下。

1） 额定工况（运行频率为 386 Hz）下，压缩机机

脚处 10~10 000 Hz 频率范围内振动加速度总振级

降低 4 dB 以上。整机机脚处，相同参数下总振级降

低 8 dB 以上。

2） 低速工况（运行频率为 300 Hz）下，压缩机机

脚处转频降低 4 dB 以上，整机机脚处转频降低 6 dB
以上。

振动加速度基准值取 1×10-6 m/s2，记录安装

阻尼器前后的振动加速度级与振动加速度有效值，

多次实验后取平均值。表 5、表 6 分别为压缩机机

脚、整机机脚于额定工况的振动加速度级与振动加

速度有效值统计数据。表 7、表 8 分别为压缩机机

脚、整机机脚于低速工况的振动加速度级与振动加

速 度 有 效 值 统 计 数 据 。 由 表 可 知 ，冷 水 机 组 在

386 Hz 的额定工况运行时，压缩机机脚测点 1 与测

点 2 的平均减幅为 4.89 dB，振动加速度级平均减幅

百分比为 43.5%，超过指标要求；整机机脚测点 3 与

测点 4 平均减幅为 9.29 dB，振动加速度级平均减幅

百分比为 65.5%，超过指标要求。机组以 300 Hz 低
速工况运行时，压缩机机脚测点 1 与测点 2 的平均减

幅为 4.74 dB，振 动 加 速 度 级 平均减幅百分比为

41.5%，超过指标要求；整机机脚测点 3 与测点 4 平

图 16　阻尼器安装示意图

Fig.16　Diagrams of damper installation

图 15　现场测试图

Fig.15　On‑site test diagram
表 6　整机机脚于额定工况

Tab.6　Complete machine foot under rated wording 
condition

项目

未加阻尼器

安装阻尼器

减幅

振动加速度级/dB

测点 3
121.19
110.91

10.28

测点 4
119.04
110.74

8.30

振动加速度有效值/
（m⋅s-2）

测点 3
1.15
0.35
0.80

测点 4
0.90
0.34
0.56

表 5　压缩机机脚于额定工况

Tab.5　Compressor foot under rated wording condition

项目

未加阻尼器

安装阻尼器

减幅

振动加速度级/dB

测点 1
130.23
125.56

4.67

测点 2
128.99
123.89

5.10

振动加速度有效值/
（m⋅s-2）

测点 1
3.25
1.90
0.42

测点 2
2.82
1.56
0.45

表 7　压缩机机脚于低速工况

Tab.7　Compressor foot under low speed condition

项目

未加阻尼器

安装阻尼器

减幅

振动加速度级/dB

测点 1
121.58
117.93

3.65

测点 2
120.40
114.57

5.83

振动加速度有效值/
（m⋅s-2）

测点 1
1.20
0.79
0.41

测点 2
1.05
0.54
0.51

表 8　整机机脚于低速工况

Tab.8　Complete machine foot under low speed condition

项目

未加阻尼器

安装阻尼器

减幅

振动加速度级/dB

测点 3
119.13
109.05

10.08

测点 4
117.09
104.39

12.70

振动加速度有效值/
（m⋅s-2）

测点 3
0.90
0.28
0.62

测点 4
0.72
0.17
0.55

788



第  4 期 肖望强，等：离心式空调冷水机组粒子阻尼减振设计

均减幅为 11.39 dB，振动加速度级平均减幅百分比

为 72.5%，超过指标要求。

图 17 为压缩机减振前后频谱图，给出了测点 2
于额定工况下在安装粒子阻尼器前后 10~10 000 Hz
范围内的振动频谱对比图。在整个频段内，该测点

加速度有效值减幅百分比可达 45.5%，减振效果显

著。但在 2 000~4 000 Hz 范围内的加速度幅值稍

有增加。相关方较为关注冷水机组额定工作频率、

700 和 7 000 Hz 左右的振动加速度峰值，而粒子阻

尼器对于上述频率峰值降峰效果显著，平均振动加

速度有效值峰值降幅可达 50% 以上，这说明减振效

果总体上符合预期目标。

图 18 为整机减振前后频谱图，给出了测点 3 在

相同工况下的振动频谱对比图。该测点在整个频段

内振动加速度有效值减幅百分比可达 70.3%，减幅

效果明显，各峰值降峰效果显著，符合预期目标。实

验结果表明，安装最优参数的粒子阻尼器后，冷水机

组各测点均满足指标和应用要求。

6 结  论

1） 笔者对某离心式空调冷水机组进行了振动

分析，明确了机组的振动情况和振动传递路径；对压

缩机和筏架进行了模态分析，获得压缩机和筏架的

振动敏感区域，确定了粒子阻尼器的安装方案和离

散元仿真条件。

2） 建立了基于粒子阻尼的冷水机组离散元模

型，针对机组转频 300 Hz 和 386 Hz 的工况，计算分

析了粒子材质、粒子粒径以及阻尼器不同布置方案

对系统耗能的影响，确定了各阻尼器的最优参数。

3） 通过实验验证了粒子在最优配置下冷水机

组的实际减振效果。实验数据表明，阻尼器在最优

配置下，机组各测点减振效果明显，均满足指标要

求。因此，粒子阻尼器满足应用要求。

4） 笔者创新地将粒子阻尼技术应用于空调冷

水机组的振动控制中，为空调冷水机组等电机性能

的改进提供了新思路。
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